



















































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































外径 ? mm φ150




接触角 〃o deg 20．5







内輪と軸のしめしろ 6z mm 0，021
内外輪間座の幅寸法差 δ、 mm 0，045


















































































































































































内径 ?? mm φ100
外径 o mm φ150
幅 ? mm 24
組込前ラジアルすきま 0τo mm 0，014




















































































































































































































3000 2 2 1 1．5
6000 5 5 3 4
9000 12 12 8 10
11000 20 20 14 17
13000 32 32 23 27．5












































































































2000 7 7 6 6．5
6000 11 11 8 9．5
8000 15 15 10 12．5
10000 20 20 13 16．5
12000 28 28 18 23
13000 31 31 20 25．5
14000 36 36 23 29．5























































































































































































































































































接触角 〃o deg 20．5











内輪と軸のしめしろ δz mm 0，017







































































































































































































































































































































































































































接触角 〃o deg 20









内輪と軸のしめしろ δ1 mm 0，012





















































































ﾎゴmm 重 ? 軽









































































































































































































































密度 kg／m3 3．3×103 7．8×103
縦弾性係数 GPa 315 210
ボアソン比 『 0．25 0．3
線膨張係数 1／℃ 3．2×10一6 12．5×10－6
ビッカース硬さ Hv 1700 800
熱伝導率 Cal／ms℃ 7 10～12













































接触角 〃o deg 20．5







内輪と軸のしめしろ δz mm 0，014
内外輪間座の幅寸法差 δ、 mm O，039



























































































































































































































































外径 ? mm φ125
幅 ? mm 22
組込前ラジアルすきま ら0 mm 0，010
















































































































































































































































































































































































































































接触角 〃o deg 20．5 25
玉直径 、o『 mm φ11．1125φ8．731








内輪と軸のしめしろ ゴz mm O，014 0，093
内外輪間座の幅寸法差 づ、 mm O，039 0，320
















































































































潤滑方法 給油条件 　“mスル 潤滑油
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ラジアル荷重支持用
円筒ころ軸受
（5S－N1016HSK）
アキシャル荷重支持用
アンギュラ玉軸受
（5S－HTAOI6ADB）
振れ止め用
円筒ころ軸受
（5S－NlOl2HSK）
図9．8　すきま切換スピンドル
9．6　まとめ
　内径100mmの円筒ころ軸受について，すきま切換を行なう
場合の軸受性能の改善効果ついて理論検討を行なった．さら
に，温度上昇の実験によりすきま切換が確実に動作すること
を検証した．その結果をまとめると以下のようになる．
（1）すきま切換技術により低速で重予圧，高速で軽予圧と
　　　2段階に切り換えることで，高速主軸に求められる高
　　　剛性と低温度上昇の両立が可能となる．
（2）内外輪温度上昇はすきま切換と連動することから，す
　　　きま切換機構は確実に動作することがわかった．
（3）実用化のためには，1台のスピンドルにアンギュラ玉
　　　軸受予圧切換機構と円筒ころ軸受すきま切換機構の両
　　　者を組込み，これらを同時に動作させる技術が必要に
　　　なる。
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第10章　結論
10．1研究の概要と成果
　本研究は，dn値100×IO4を超える工作機械主軸用転がり軸
受の高速化技術全般にっいて，転動体荷重に着目した理論計
算により効果の予測を行い，さらに，高速運転条件での実験
により効果を確認したものである．また，切削実験も行ない
軸受剛性の必要性についても検討を加えた．研究の成果は，
各章の結論で述べた通りであるが，総括すると次のようにな
る．
　第1章「緒論」では，転がり軸受の高速化に関する研究の
歴史と現状を展望し，工作機械主軸用軸受に関する研究の問
題点を指摘した．さらに，本論文の目的を示し構成の概要に
ついて述べた．
　第2章「軸受運転時における転動体荷重の解析一発熱によ
る影響を無視した場合一」では，高速回転時の遠心力による
転動体荷重の増加を求める理論計算式を導出した．この中で，
計算精度の向上を目的として，転動体荷重，遠心力および内
輪と軸のはめあい面圧の釣合問題から内輪の膨張量を求める
考え方を提案した．さらに，内径100mmのアンギュラ玉軸受
と円筒ころ軸受について，この計算手法により高速運転時の
転動体荷重を求め，その遠心力特性にっいて比較検討した．
その結果，玉に作用する遠心力による荷重増加は，遠心力に
よる内輪膨張によるものより大きいが，　ころの場合は逆に，
内輪膨張によるころ荷重の増加は，ころに作用する遠心力に
よるものよりはるかに大きくなることがわかった．また，ア
ンギュラ玉軸受の接触角に関して，回転数が増加すると，内
輪接触角は大きくなるが，外輪接触角は逆に小さくなること
や，玉は外輪コントロール状態で運動するため，自転軸角は
外輪接触角に近くなること，さらにこのように接触角が変化
しても玉の自転角速度と公転角速度はほぼ一定であることも
明らかにした，
　第3章「軸受運転時における転動体荷重の解析一発熱によ
る影響を考慮した揚合一」では，第2章で導出した遠心力に
よる転動体荷重の計算式に，軸受構成要素の熱膨張の影響も
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考慮し，実際の軸受に利用できる転動体荷重の理論式を導出
した，次に，この計算式に内径100mmのアンギュラ玉軸受と
円筒ころ軸受に高速運転時の実測温度を与え，遠心力と熱膨
張による転動体荷重を求め比較検討した，その結果，アンギ
ュラ玉軸受の予圧荷重の増加要因と影響度に関して，玉に働
く遠心力が最大，遠心力による内輪膨張と玉の熱膨張が同等，
軌道輪の熱膨張が最小であることや，温度上昇による予圧荷
重の増加量は全体の39％であり遠心力の影響より小さいこと
がわかった．また，円筒ころ軸受の外輪ころ荷重の増加要因
と影響度については，遠心力による内輪膨張が最大で，以下
軌道輪の熱膨張，ころの熱膨張，ころに作用する遠心力の順
である．さらに，円筒ころ軸受の場合，温度上昇による外輪
ころ荷重の増加量は全体の54％であり，遠心力の影響より大
きいことも明らかにした．
　第4章「主軸高速運転時の軸受予圧に関する実験」では，
内径100mmのアンギュラ玉軸受と円筒ころ軸受を実際に
15000rpmまで運転し，転動体荷重を実測した．次にこの実測
値を計算値と比較し，第3章で示した理論式の妥当性を検討
した．その結果，アンギュラ玉軸受に関して，予圧荷重の計
算値と実測値の差は，最大予圧荷重5．31kNの時，11％であり
両者はよく一致することを確認した，円筒ころ軸受の場合，
10000rpm以下の低速運転時には，計算値は実測値とほぼ一致
するが，15000rpmにおける実測値は計算値より大きく，その
差は約15％とアンギュラ玉軸受と比較してやや大きくなるこ
とがわかった．
　第5章「アンギュラ玉軸受の予圧と加工品質に関する実験」
では，マシニングセンタ実機による加工実験を行い，アンギ
ュラ玉軸受の予圧荷重と加工面の粗さの関係から予圧荷重の
必要性を検討した．その結果，予圧荷重を大きくするとスピ
ンドルの剛性は高まるため，軸心振れが抑えられ加工面粗さ
は改善されることがわかった．さらに，加工面粗さを確保す
るためには，加工条件や切削荷重を考慮した適度の予圧設定
が必要となることも明らかにした．
　第6章「ハイブリッド軸受に関する実験」では，転動体材
料にセラミックを使用したハイブリッド軸受の高速運転時に
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おける予圧低減効果を，第3章の理論計算により検討した．
さらに，内径100mmのアンギュラ玉軸受を15000rpm，内径80mm
の円筒ころ軸受を19000rpmまで運転した時の温度上昇特性
を標準軸受と比較し，ハイブリッド軸受の温度上昇低減効果
について検証した，その結果，ハイブリッドアンギュラ玉軸
受の予圧荷重は標準軸受より小さく，その差は高速になるほ
ど広がり，13000rpmにおけるハイブリッド軸受の予圧荷重は
標準軸受の約60％となることがわかった，また，ハイブリッ
ドアンギュラ玉軸受は10000rpm以上で標準軸受より低トル
ク，低温度上昇となり，その差は高速になるほど大きくなる
ことも確認した．ハイブリッド円筒ころ軸受のころ荷重は，
高速になるほど標準軸受より小さく，15000rpmで標準軸受の
約40％であった．さらに，ハイブリッド円筒ころ軸受の温度
上昇は，11000rpm以上で高速になるほど標準軸受に比べ小さ
くなることが確認された．
　第7章「潤滑方法と軸受温度上昇に関する実験」では，エ
アオイル潤滑，ジェット潤滑およびアンダーレース潤滑を施
した内径100mmのハイブリッドアンギュラ玉軸受について
10000rpmを超える高速運転試験をおこない，軸受の温度上昇
を測定した．さらに，この温度上昇値を用いて第3章の計算
方法により予圧荷重を求め，潤滑方法による特性の違いを比
較検討した．その結果，エアオイル潤滑の場合，潤滑油の撹
搾抵抗は最小であるが，冷却能力がないため軸受温度上昇は
最高値を示し，外筒ジャケット冷却，軸心冷却などの冷却技
術を併用してスピンドルの温度上昇を抑える必要があること
がわかった．ジェット潤滑は，冷却効果があり軸受温度上昇，
内外輪温度差のどちらも小さく，エアオイル潤滑より高速運
転が可能となるが，軸受の熱膨張によるすきま過小が高速限
界を決定する主要因の一つとなることを明らかにした．アン
ダーレース潤滑の場合，最も冷却能力が高く，軸受温度上昇
は最小となることや，内外輪温度差はほとんど零であり，運
転中の予圧増加は最小となることから，最も高速運転に適し
た潤滑方法であることがわかった．
　第8章「アンギュラ玉軸受の予圧切換法に関する実験」で
は，第3章の理論計算により，アンギュラ玉軸受の高速化技
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術として予圧切換が有効であることを示し，それを実現する
予圧切換機構の原理を検討した．さらに，内径100mmのアン
ギュラ玉軸受を使用した定位置予圧切換スピンドルで
15000rpmまでの高速運転実験を行い予圧切換動作の確実性と
繰り返し安定性を調べた．その結果，予圧切換技術により低
速で重予圧，中速で中予圧，高速で軽予圧と切り換えること
で，高速主軸に求められる高剛性と低温度上昇の両立が可能
となること，予圧調整スリーブのスライド用油圧により，予
圧切換は確実に動作すること，重予圧→中予圧→軽予圧の切
換を12000回繰り返し後でも軸端変位量に再現性があること
を確かめた．
　第9章「円筒ころ軸受のすきま切換法に関する実験」では，
第3章の理論計算により，円筒ころ軸受の高速化技術として
すきま切換が有効であることを示し，それを実現するすきま
切換機構の原理を検討した．さらに，温度上昇の実験により
すきま切換が確実に動作するかどうか調査した．その結果，
すきま切換技術により低速で重予圧，高速で軽予圧と2段階
に切り換えることで，高速主軸に求められる高剛性と低温度
上昇の両立が可能となること，すきま切換機構は確実に動作
することがわかった．さらに，実用化のためには1台のスピ
ンドルにアンギュラ玉軸受予圧切換機構と円筒ころ軸受すき
ま切換機構の両者を組込み，これらを同時に動作させる技術
が必要になることも述べた．
　第10章「結論」では，第2章から第9章における研究内容
を総括し，本研究の意義と今後の研究課題にっいて述べた．
　以上のように本研究は，従来の転がり軸受の高速化技術に
ついて，転動体荷重の側面から効果の理論的裏付けを行なう
とともに運転実験によりその効果を確認したものである．
ハイブリッド軸受や予圧切換技術などの研究成果はすでに実
用化され工作機械産業の発展に寄与していることから，本研
究は工学上ならびに工業上に価値のあるものと考えられる．
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10．2今後の研究課題と展望
　以上の研究結果から今後の課題と展望として以下のことが
考えられる．
（1）潤滑方法や予圧切換の技術は，軸受外部からの補助的
手殺により軸受を高速に回すものである．一度，問題の本質
を見直し，軸受自体の発熱を抑える技術を検討することも重
要である．ハイブリッド軸受もその一つであるが，材料も含
めた保持器設計に着目した低トルク化に関して今後，研究の
余地があるものと考える．
（2）近年，地球環境問題に関心が高まり，工SO14001の認証
取得の活動が世界中で進んでいる．このような社会趨勢の中
では，高速化技術にもそれに対応できるものが求められ，環
境保全に適合しないものは淘汰されるのは明らかである．潤
滑法に関して，ジェットやアンダーレース潤滑法は高速運転
に適しているが，大量の潤滑油を使用することや，スピンド
ルの動力損失が大きい問題があり，今後の発展は難しいとい
わざるをえない．したがって，潤滑方法としては，エアオイ
ル潤滑の改良によるエアオイル量の低減や，全く新しいコン
セプトの潤滑方法の検討が今後の課題である，また，作業環
境の面では，高速運転時の騒音が問題となってきており，軸
受の低騒音化を追求する研究も必要と考える．
（3）本研究で示した転動体荷重の計算は，軸受の温度を与
える必要があり，軸受温度が不明の場合には使えない．軸受
温度は，軸受やビルトインモータの発熱とスピンドルの放熱
に関係する熱流束から決まる．したがって，実際の使用状態
における転動体荷重を検討するには，まず，軸受の摩擦トル
クに関する基礎式を確立する必要がある．次に，モータの発
熱の影響も考慮したスピンドルの熱解析から温度分布の算出，
軸受すきまの修正の手順で軸受トルクの収束解を得るような
試みも将来の超高速，低熱変位スピンドルの設計に求められ
ると考えられ，これも今後の課題としたい．
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たNTN㈱軸受技術研究所元所長木全圭氏，元課長石丸路芳
氏，日比建治氏には厚く感謝の意を表します．
　実験業務に関しては，NTN㈱軸受技術研究所主任森正継
氏に大半を協力していただきましたことを感謝しております，
同氏の丁寧かつ堅実な実験姿勢によりかなり信頼度の高いデ
ータが得られ研究成果の充実を図ることができました。さら
に，基礎研究で得られた知見から実用化の豊富なアイデア創
出にも協力していただきました．森氏には衷心よりお礼を申
し上げます．
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